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Abstract 
In order to investigate the possibility of thermal efficiency improvement by the higher expansion ratio in a diesel engine, 
an experiment was conducted by combining a compression ratio of 20.3 and the Miller cycle with the late intake valve 
closing (IVC), in addition to the standard IVC with a compression ratio of 18.3, using a single-cylinder diesel engine with 
a cylinder bore of 85 mm. The results show that when using a shallow piston cavity to increase the geometric compression 
(expansion) ratio, the fuel sprays impinged onto the bottom of the cavity and increased the smoke emission and the cooling 
loss, and the effect of increasing the expansion ratio cannot be effectively utilized. Therefore, as a result of investigating 
the influence the piston cavity shape, it was possible to significantly reduce the smoke emission by using a little bit narrow 
and deep combustion chamber. 




















実験に使用したシステムの概略を図 1 に示す．試験機関にはボア 85 mm，ストローク 96.9 mm，行程容積 550 
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cm3 の水冷単気筒四サイクルディーゼル機関を使用した．表 1 に試験機関の主要諸元を示す．噴射系には噴孔径
0.114 mm，噴孔数 12 のピエゾ駆動式インジェクタを有するコモンレールシステムを用い，燃料には JIS 2 号軽油
（セタン指数：54，密度（15C）：839.7 kg/m3，低位発熱量：43.1 MJ/kg）を用いた．外部駆動のモータにより燃
料昇圧ポンプおよび過給機を運転した． 
排気中の NOx，THC，CO，CO2，O2はエンジン排ガス分析装置（Horiba MEXA 1700DEGR）を用いて計測し，
黒煙濃度はフィルタ式スモークメータ（AVL 415S）を用いて計測した．燃焼解析にはピエゾ圧電式圧力センサ
（Kistler 6052C）より得られた筒内圧力の 50 サイクル平均波形を用いた． 
 
2・2 実験条件 
表 2 に実験条件を示す．機関回転速度は 2,250 rpm，噴射量は 39 mm3/cycle とし，燃料噴射圧力は 270 MPa とし
て，パイロット，プレ，メイン噴射の三段噴射を用いた．噴射時期を変更する場合には，噴射間隔は一定として
全体の噴射時期を変更した．吸気温度は 50C，標準の吸気圧力および排気圧力は 180 kPa とし，吸気圧力は 180
～210 kPa の範囲で変更した．このとき，排気圧力は吸気圧力と同じ値に設定した．スワール比は予備実験におい
て本システムで設定可能な範囲内で最も高い熱効率が得られた 1.3 とした． 
幾何学的圧縮比（g）を変更する際，図 2 に示すピストンを用いて，gを 18.3 と 20.3 に変化させた．すなわち，
圧縮比 18.3 のピストン TS60C2 に対し，TS60C4 ではくぼみ深さを浅くして圧縮比を 20.3 にした．また，圧縮比
20.3 の TS56C4 および TS57C4 は，TS60C4 に対しくぼみの口径を小さく，深くした． 
有効圧縮比を変更する際には，1 次元エンジンシミュレーション（GT-POWER）を用いて検討した後述の結果
をもとに，図 3 に示す通り，従来よりも吸気弁閉時期を 40CA 遅らせた遅閉じミラーサイクルを採用した．ただ
し，ミラーサイクルを用いる際には装置の都合上，排気弁を一つ減らした三弁シリンダヘッドを用いた．標準運
転条件におけるシリンダヘッドによる性能・排気，筒内圧力および熱発生率への影響を図 4～6 に示す．内部 EGR
の増加によると考えられる黒煙濃度の増加は見られるが，排気行程を除く筒内圧力，熱発生率，グロス図示熱効
率に大きな違いはない．  








Table 1  Engine specification 
Engine type Direct-injection diesel engine, Single-cylinder, Water-cooled 
Bore  Stroke [mm] 85.0 × 96.9 
Displacement [cm3] 550 
Injection system 
Common-rail system 
0.114 mm × 12 holes nozzle 
156 included angle 
Charging External supercharging 
EGR system Low-pressure loop EGR 
 
 








































 Table 2  Engine operating conditions 









Engine speed [rpm] 2,250      
Fuel inj. pressure [MPa] 270      
Inj. quantity [mm3/cycle] 39.0      
Pilot inj. quantity [mm3/cycle] 1.7      
Pre inj. quantity[mm3/cycle] 1.8      
Main inj. quantity[mm3/cycle] 35.5      
Pilot inj. timing [ATDC] -20.3 -21.8 -22.8 -20.3    -18.8 -17.3
Pre inj. timing [ATDC] -9.3 -10.8 -11.8 -9.3    -7.8 -6.3
Main inj. timing [ATDC] -1.8 -3.3 -4.3 -1.8    -0.3 1.2 
Intake gas temperature [C] 50      
Intake and exhaust pressure 
[kPa abs.] 180  190 - 210 180  210 
Intake oxygen concentration 
[mol.%] 18.8 18.6 18.4 19.2    
Swirl ratio [-] 1.3      
Piston TS60C2   TS60C4  TS57C4, TS56C4 
Compression ratio [-] 18.3   20.3   
Intake cam Conv.    Miller  
































































の噴射条件において，吸気圧力は 210 kPa まで変化させ，圧縮比は TS60C4 を用いることで 20.3 に変化させた．
いずれも NOx 排出濃度が 800 ppm となるよう EGR 率を調整した． 
図7と図8に機関性能と排気特性を示す．噴射時期を進角すると等容度が上昇して排気損失が低下する一方で，
冷却損失が上昇する．結果として，噴射時期を 1.5CA 進角するとグロス図示熱効率ig（以下，熱効率）はわずか
に上昇し，2.5CA 進角すると低下した．噴射の進角により CO がわずかに増加するが，排気エミッションへの影
響は小さい．吸気圧力を上昇させると，等容度の上昇と冷却損失の大幅な低下が得られ，熱効率は上昇した．こ
のとき，THC，CO，Smoke は低下した．圧縮比を上昇させると，排気損失が低下する一方，冷却損失が上昇した．
Fig. 4  Effect of cylinder head on gross indicated thermal efficiency (ig), degree of constant volume (DCV), maximum in-
cylinder pressure (pmax), THC, CO and Smoke 
 
 





































































































Fig.7  Effect of injection timing, intake pressure, and compression ratio on gross indicated thermal efficiency (g), degree of 




Fig.8  Effect of injection timing, intake pressure, and compression ratio on exhaust emissions (Smoke at 210 kPa is lacked) 
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るものの，図 7・図 8 で得られた傾向をよく再現している．吸気弁閉時期を 40CA まで延長させて行くと，最大
筒内圧力の低下とともにグロスおよびネットとも図示熱効率が上昇する．さらに，60CA 延長させるとグロス図
示熱効率は低下する．過給圧力を高めるほどグロス図示熱効率は上昇するが，過給機効率に依存してネット図示
熱効率は 190～200 kPa で最大となる． 
この予測結果を鑑みて，従来よりも吸気弁閉時期を 40CA 遅らせ，吸気圧力を 190 kPa から 210 kPa まで変更
した．なお，これ以降，吸気酸素濃度を 19.2%一定として実験を行った．図 12 に性能・排気特性を示す．幾何学








Fig. 11  Effect of delaying the intake-valve closing on maximum in-cylinder pressure (pmax), and gross and net indicated 
thermal efficiency (ig, i) 




























ミラーサイクル化により最大筒内圧力が抑制される一方，圧縮比 18.3 の TS60C2 よりも熱効率は低くなった．
最大筒内圧力とグロス図示熱効率の関係を図 13 にまとめた．同じ最大筒内圧力で比較すると，圧縮比 20.3 の
TS60C4を用いた場合にはミラーサイクル化によってわずかながら熱効率が改善したが，TS60C2と比べると低い．
図 12 に示す通り，等容度の低下に起因するものと思われる． 
 
3・3 燃焼室形状の影響 
圧縮比 18.3（TS60C2）から圧縮比 20.3 のミラーサイクル（TS60C4，吸気弁 40CA 遅閉じ）による熱効率の悪
化および黒煙濃度の上昇は噴霧のピストンのくぼみ底への接触による空気導入量の低下が原因と考え，同じ圧縮
比ながらくぼみ深さを変更した TS57C4 および TS56C4 を用いて試験を行った．図 14 に性能・排気を，図 15 に
標準噴射時期の熱発生率を示す．深いくぼみを用いることで NOx の増加はほとんどなしに黒煙濃度を大幅に低





















Fig. 12  Effect of Miller cycle on engine performance and 
exhaust emissions 
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Fig. 15  Effect of piston cavity shape on rate of heat 
release on standard injection timing 
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Fig. 14  Effect of piston cavity shape on engine performance and 
exhaust emissions 
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